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 The Identification of Vibration Systems Using a Sensitivity Analysis 
(3rd Report, Application to a Rigid Body Structure Supported by Elastic Mounts)
Fumiyasu KURATANI, Takeshi FUJIKAWA, and Kozo OKITA
   For the optimum design of a vibration isolation system which consists of a rigid body and elastic 
mounts, it is important to know accurately the design Parameters (i. e., mass, the location of the 
center of gravity, the moment of inertia, the principal axis of inertia of the rigid body, and the spring 
constant and location of the support of the elastic  mounts). In this paper, the authors propose a 
method of direct identification of these design parameters using sensitivity analysis and experimental 
data. The outline of this method is as follows  : first, a vibration model is set up and eigenvalue and 
sensitivity analyses are carried out, and then the modal parameters are repeatedly modified by 
changing the design parameters appropriately based on the sensitivity values in order to correspond 
to the experimental data. A rigid body model and a compressor mount system are examined to verify 
the usefulness of this method. Furthermore, a design modification for a compressor mount system is 
applied by changing the location of the supports and tuning the natural frequencies of the vibration 
system in order to avoid resonance. 
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           Vibration Isolation System
1.ま え が き
　一般に機械の防振支持設計では,対象 とする機械 を
剛体とみなし,その剛体を弾性支持 した系の固有振動
数が問題 となる加振振動数より少な くとも1/π 以　 　 　 へ
下,加振振動数が多数ある場合には,その谷間になる
ように弾性体の支持位置,支持方向およびばね定数を
選定することになる。その場合 に,支持位置を選定す
る目安は,各自由度が非連成 となる位置を支持するこ
とであるが,そのためには防振支持すべき機械の重心
位置や慣性主軸方向が既知でなければならない{1)。と
ころで,通常,機械は形状や質量分布が複雑であるた
め,設計図面から重心位置はもちろん慣性主軸方向を
算定することは,労力が大変であり,誤差 も生 じやす
い。
　そこで,実験的に重心位置,慣性主軸を算定する方
法が考案されている.例 えば,機械を自由状態にして,
打撃試験で得た情報を基に重心位置,慣性主軸を算定
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する大久保ら(2)の方法があるが,重量機械の場合には
自由状態に設置するのが困難となる場合がある.また,
弾性支持した系の伝達関数から慣性行列を同定 し,そ
の慣性行列の要素を用いて慣性主軸等を推定する長
松(3)や仏円ら(4)の方法もあるが,慣性主軸方向,主慣
性モーメントを直接同定することはできない.
　ところで,著者 らは前　(5》で弾性支持 された剛体系
の重心位置およびある規定した軸に関する慣性モーメ
ント,慣性乗積を直接物理定数の形で同定 する方法を
提示したが,慣性主軸の直接同定には至らなかった。
しかし,防振支持設計に応用 しようとする場合 には,
慣性主軸方向,主慣性モーメン ト等を独立な設計変数
として扱うことが望ましい.そ こで本報では,重心位
置,支持弾性体のばね定数はもちろん,前報では算定
が不可能であった慣性主軸方向および主慣性モーメン
トを直接物理定数の形で同定する手法を提示する.そ
して,本手法 を実際の剛体系に適用 し,その妥 当性を
確認 し,さらに適用例 として,適正な固有振動数を持
っ防振支持系を設計した結果についても触れる.
2。同定手法の考え方
　2・1同定理論　　本報では図1に 示す ような六自
由度系モデルを取 り上げる.通 常,このようなモデル
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の振動解析 では,質 量,慣 性主軸方向(オイ ラー角 を用
いて表現 する)J主慣性 モーメ ン ト,重心位 置,ば ね定
数,支 持位置等 の設計変数(以 下 モデル定数 と呼 ぶ)を
与 えて固有値 解析 を行い,固 有 振動数,振 動 モー ド形
等のモー ド特性 を求め る。 しか し本 報 では,逆 にい く
つかの固有振動数,振 動 モー ド形 を与 えて,慣 性主 軸,
ばね定数等のモ デル定数 を同定す る手法 について考 え
る。 まず,こ の モデルで は,重 心位 置が未知 で ある た
め,運 動 方程式 を重 心 座標 系 で考 える こ とが で きな
い.し たが って,空 間 に固定 した固定座 標 系で運動方
程式 を考 える.今,図1に 示す ように固定座標 系 を0-
XYZ,同定計 算の初 期値 と して与 え られ る重 心位 置
G(Gx,G,y,G。)を原 点 とし,慣 性主軸 ξ,η,ζを座 標軸
とする重心座標系 をG一ξηζとす る.さ らに,剛体 の質
量 をM,ξ,η,ζ軸 回 りの慣 性 モ ー メ ン トをみ,ゐ,ゐ,
重心Gを 原点 とし,固 定座標 系に平行 な座標 系におい
て ξ,η,ζ軸方 向 を定 め るオ イラー角 を φ,θ,砂とす
る.こ こで,重 心の ξ,η,ζ軸方向の並進 変位 を ξσ,ηG,
ζG,軸回 りの回 転変 位 を φc,θG,ψGとすれ ば,重 心座
標系 にお ける慣性 力ペ ク トル 凡 は,
Fo=一【Mユ既(1)
ここで,
黄:={ノ(σξ,ノFcn,ノくcζ,!レf「σ4,Mcn,1匠oζ}T
Uc={ξσ,ησ,ζG,φG,8c,ψG}τ 、
、
となる。 また,こ の重心座標 系にお ける慣性 力ベ ク ト.
ルFGは,式(2)の ように,オ イ ラー角 に よ る座標 変
換行列[乃1(R),重心座標 に よる座標 変 換 行列[7司 を
用い て,固 定座標 系 におけ る慣 性力ベ ク トル 鑑 に変
轡倒
図1剛 体系モデル
2423
換で きる。ただ し,こ1は固定座 標系 にお ける変位ベ ク
トルであ る.
鑑 寓一[7篭γ 口 司 ア〔胡[TE][7ヒ1δ………(2)
ここで,
凡 罵{ん,ノ臨 ん,〃 鷹,〃溺9,〃㎎}「
U={躍,ン,z,φ,θ,ψ}T
[耐 砿}〔 ゐ]:オ伊 触 る座標
変換行列 ??
??
?
?
?。
?
?
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[1]:単位行 列
次 に,弾 性 体 の 弾 性 主 軸 方 向 が 固 定 座 標 系 と一 致 し
て い る と す る.そ の 場 合 に,弾 性 体ktのX,Y,Z方 向
の ば ね 定 数 を 、々エ,k=b,妬,支持 位 置 を 五猛,ムψ,LK,支
持 位 置 に お け る.X,Y,Z軸 方 向 の 変 位 をxk;,伽,Zki
と す る と,弾 性 力 ベ ク トルFsは,
鑑 鱗 一[K]Uk(3)
こ こ で,
L'g={ん∫,ノ穀L9,ん。,…,ん為 ん 肋 ん ど,
… ,ム蘭 ノckny,fknz}T
θゐ=儲 ん1,乙煽,z 乳々,…,xk;,yk;,zkr,
… .xkn,シ勧zknJT
[K]=
L
ktx
々1・島ガ
a
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とな る.この弾性 力ベ ク トル 瓦 は,式(4)の よ うに座
標 変換行 列[TK]を用 いて,固 定座 標 系 にお ける弾性
力ベ ク トル 凡 に変換 する ことがで きる。
F盈==一[コ「κ17{1(1〔つ「κ1ひ(4)
ここで,
凡 謬{ん,ん,ん,〃 舷,〃 々y,〃舷}T
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し た が っ て,武(2),(4)よ り,図1に 示 す モ デ ル
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の固定座 標 系 にお け る 自由振 動 方程 式 は,次 式 とな
る.
mU-←kU==0(5)
ここで,
挽=【Tσ〕T[TE】T[副[Tε1[Tc】
々=[71κ1ア[κ箕7鴨κ]
通 常の振動解析 では,式(5)に対応す る固有方程式
瑚々 ・=ん挽ハり (6)
の固有値 問題 を解 くこ とに よ り,6組 の 固有値 ん,固
有ベ ク トル 罵 の対 を求 める こ とにな るが,本 報 では,
対象 とす る振動系 の固有振 動数,振 動 モー ド形 を与 え
て,慣 性主軸,重 心位 置等 のモ デル定数 を同定 す る こ
とを目的 としてお り,以下 その手法 について説明 して
い く.手 法 としては,既 報(S).(7)まで と同様 に感度解析
を用 いる方法 を採用 し,以下 のよ うに行 う。
(1)振 動 系 を表 す モ デルを図1の ように構 築 し,
同定 すべ きモデル定 数(以 下モデル変数 と呼ぶ)お よ
び目標 とするモーダルパ ラメータ(以 下 目標 と呼ぶ)
を選定,設 定す る。
(2)モ デル 変数 の初 期値 を与 えて,固 有値 解析,
感度解析 を行 い,モ ーダルパ ラメー タお よびモーダル
パ ラメータ感度 を算出す る。
(3)算 出 した感度 を用 いて,初 期 モデル変 数 を変
更 した ときのモーダルパ ラメータ を予測 し,そ の予測 、
値 と目標値 との偏差 を最小にす るようなモ デル変数の
修正量 を求 める.
(4)修 正 されたモデル変数 を用 いて,同 様 の過程
を収束 する まで繰返 す.
2・2感 度解析 モ デル変 数修正 量 を決 定 する際
に必 要 となる感度 の計算法(7)について説明 す る。モ デ
ル変数 を一般 にukと 表 し,dkの初 期値dk。と修 正後
のdkの 関係 を修 正率ykを 用 いて次式の ように表 す.
4々==4々o(1十Yk)(7)
固有値 ん,固有 ベ ク トル 罵 はYkの 関 数 で あ るの で,
初期値 まわ りにテー ラー展開す ると次式 となる.
織 識 二∴.}(8)
式(8)における 考,助'はそれ ぞれ固有値,固 有 ベ ク ト
ルの一次感度 と呼 ばれ,以 下 のよ うに して求め る。固
有 方程 式(6)をYkに つ い て偏 微 分 し,左 か ら 罵 「を
乗 じた式 を整理 し,式(6)全体 を転 置 した関係 を用 い
る と,ハ弓'を含む項 が消去 され,さ らにその式 を整理す
る ことに より,次式 のよ うに固有値 の一次感度 が求 ま
る.
λ二==ハ弓丁(k-;m)ハる/v;(9)
ここで,
痂'=[τ。r7[Tεr[MIτε][τσ】
+【TG1「[Tκ1γτ〃][TF][TG]
+[TGI7[丁亙}τ[副'[乃][Tσ】
+[71c1τ[TE]r[M][Tε1'[7司
+[71G1τ[TE)T[〃]TE[Tc】'
k'=[Tκ1アτκ】【Tκ1+[Tκ】7[κ}'[TK]
+[TK]T[K][TK]'
v;=NTmN;
た だ し,[M]',[K】',[TE]',[Tc】',[TK]'はそ れ ぞ れ
[M],[K】,[1E】,[既},[TK】の各成分 の うち,修 正 しよ
う とす るモデ ル変数dkに 関 す る成 分 だけ をYkで 微
分 し,他 の成 分は零 としたマ トリックス として簡単 に
求め られ る.
また,鰐 につい て は,固 有 方程式(6)をYkで 偏微
分 した式 を整理 した,次 の一次方程式 を解 くこ とによ
り求 まる。
[Qjハワ=」配ゴ(10)
ここで,
[Q、]=一々λノ挽
lbj‐(λ協+ん 勉'mり ハ弓・
た だ し,式(10)の左辺[Qブユは この ま まで は正則 では
ないので,既 報ので述 べた よ うにマ トリックスのラ ン
クを一つ下 げて 鰐 を求め る必要があ る。
2・3モ デル変数の修 正法 図1の よ うなモ デル
の振動試験 において得 られ る情 報 は,汎 用の セ ンサを
用 いる と,セ ンサ を取付 けた任意 の位 置,例 えば剛体
上の数点 における並進変位成分 だけか らな る振動モー
ド形お よび固有振動数 と考 えられ る.そこで,2・2節ま
でで扱 って きた回転成分 を含 む固有ベ ク トルお よび固
有ベ ク トル感度 に式(11)の座標 変換 を行 い,測 定位 置
に対応す る振動モー ド形お よびその感度 に変換す るこ
とによ り,測定位 置 との整合性 を図 る.
に 臨}(11)
た だ し,[Tp]は式(4)中の[TK]と同形 で あ り,ばね
支持位 置Lzを 測 定位置 ハ に置 き換 えた もの である.
ま た,固 有 振 動 数 ガ と 固 有 値 ん の 関 係 が ん=
(2nf;)2である こ とよ り,固有 振動 数感度 刀 と固有値
感度 λ1の関 係は次式 とな る。
ノワ==λ二/(8π2ノり)(12)
今,初 期 モデル に対 する固有値解析,感 度解 析 によ っ
て,初 期 モデルの 固有振 動数 ゐ。,振動 モー ド形 防。お
よびその感度 乃。,;oが求 まって お り,さ らに目標 値
として,刀*,V*が設定 された とす る.そ こで,式(11),
(12)および式(8)の関係 か ら得 られるモデル変数変更
後の予測値 」弓,防が,目 標値 に接 近す るよ うにモデル
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変数の修正量 を決 めてゆ く.記 号 の統一一化 を図 るため
に,予 測値 をま とめて δ,初期値 を δ。,蔭標値 をo*,モ
デル変数の修 正率 をr,さ らに感 度 をま とめて 〔S!と
する.
ここで,テ ー ラー展 開 において,二 次以上 の 高次 の
感度 を無視 す ると,モ デル変数変更後の 予測値 は,
δ=δ。+{sユr (13)
と表 され るの で,次 式 で定 義す る予 測値 δと目標値
δ*の偏差の二乗和E
Ee(δ*一δ)T(レγ](δ*一δ)(14)
が,最 小 になる ようにrの 成 分rkを 決め る.こ こで,
[明 は 目標 の重要度 を決 め る対 角マ トリック スであ
る.式(13)を式(14)に代 入 し,Eをrの 成分Ykで 偏
微分 して得 られた式 を零 とお くことによ り,次の連立
方程式が導かれ る.
([S董τ[W][∫ユ)r=[s1T[W](δ*一o)・・σ。・。…(15)
上式 を解 くこ とによ り,γ々を求 め る ことが で きるが,
ts}の成分 が一次感度 よりなるマ トリックスであ るた
め,式 く15)で得 られ たrkが 大 きい場 合 には予 測誤 差
が大 き くな り,最良 な モ デル とは言 えな い。 そ こで,
Ykの大 きさを制限 した,小 さな修正 を積 み重 ね た繰
返 し計算 によ り,最良 なモデル変数 を求 める必 要が あ
る.
3.手法の妥当性の確認
提示した手法の妥当性を検討するために,図2に示
す実際の剛体モデルについて同定計算を行 う.このモ
デルは形状が簡単であ り,質量分布 も均一であるため,
へ
重心位 置,慣 性 主軸をあ らか じめ算定 で きる.そ こで,
実際に測定 された デー タを用 いた同定結果 と,図面 形
状か ら算定 した数値 とを比較す ることによ り検討を行
う.同 定 デー タの測定 は,図2に 示 す ように実際 の慣
性 主 軸 とわ ざ とず ら した座標 系0-xyzを 設定 し,
その座 標 系 に対 して 点A,BをX方 向,Y方 向,Z
方 向 に打 撃 した ときの点aのx方 向,Y方 向,Z方
向の応答 をそれ ぞれFF'Tアナライ ザに導 き,伝達 関
数 を求 める。得 られ た伝達関数か ら一次か ら六次 まで
の固有振動数 ゐ(j=1s…,6)を読取 る。次 に振動 モー ド
形 防 は,点a,b,C,dのX,Y,Z'方向 にそれ ぞれ セ
ンサを取付 け,各 モー ドご とに基準 となる位 置に対 す
る振幅比,位 相差 を読取 る ことによ り求 めた。また,同
定計算の 目標値 としては,一 次 か ら六次 までの固有振
動 数,お よ び 点aのX,Y,Z成 分,点bのY,Z成
分,点dのZ成 分か ら成 る振動 モー ド形の計42個 の
データを採用 した.こ れは,前 報(5)の考察に より,ど れ
か一 つの 自由度 に関 す る成 分が まった くな い場 合 に
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は,正 確 な同定 が不可能 で あ り,振動 モー ド形 に関 し
ては剛体の運動 を一義的 に決め るためには最低6値 の
独立 な成 分が必要で あるためで ある.そ こで,モ デ ル
の絶対 的 ス ケ 一ール を拘 束 す るため に既 知 とした質F
ル∫を除 いた残 りの主慣性 モー メ ン トゐ,ゐ,ノζ,オイ ラ
ー 角 の,04「,重心 位 置Gz,Gy,Gr,ばね 定 数kr,ky,
kZの計12個 の モデル変数 を同定 する.ただ し,図2の
モデルで は4個 の弾性体 に形状 も材質 も等 しい もの を
使 用 したので,4個 の弾性 体の ばね定数 はすべて等 し
い と仮 定 して いる。 なお,支 持位 置は各弾性体 の取付
位 置の中心座標値 を用 いた。
この ように して得 られ た図2の モデルのモデル変数
と図面か ら算出 した既知 のモデル定数の比較 を表1に
示す.表1に おいて,重 心,慣 性 主軸等 が精度 よ く推定
され ている ことがわか る.な お,こ こでは実測 デー タ
を目標 と したが,数 値 実験 的 に,固 有値 解析 に より得
られ た値 を目標 とした検討 例で は,同 定 され たモデル
変数 は,固 有値解析 に用 いたモデル定数 と全 く一致 し
た。
表1同 定モデル変数 とモデル定数の比較
Mode4
parameter
Mkg
Jξkgam2
Jηkg° 照2
Jζkg° 慣2
φ
0
Ψ
Gx
Gy
Gz
kx
ky
kz
deg
deg
deg
巨1
獅
N/蹴
N/鷹
N/m
隔 ヒlal Final Exact
value value value
50.5 門 一
0,300 0,635 0,641
0,400 ○.851 0,844
0,500 0,958 0,978
5.00 27.15 30.00
一5.00 一2$.OG 一27.45
s.ao 一 〇.7s o.00
1.00×10'22.24XfO"22.12×10-2
loQOX10"20.99×10_z 1.22×10-'
1.00×10'27.40×10'2 7.52×10-2
5.00XiO° 8.92XIQ° 鱒
S.00Xiq° 8.92×104 鵯
5.ooxios5.76XlO5 鞠
図2実 験用剛体モデル
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4.実構造物への適用例
次に,図3に示す複雑な形状の構造物であるコンプ
レッサに対して,本手法を適用した。
4・1モデル定数の同定 このような構造物の場
合,同定 されたモデル変数が妥当であるかどうかの判
断が困難である。そこで,ここでは,ばね定数の異なる
弾性体で支持 した2種 類のモデルA,モ デルBに 対
して,モデル変数の同定を行い,その結果得られた両
者のモデル変数を比較することによって妥当性の検討
を行う.図3に 示すように固定座標系を設定 し,3章
と同様な目標を設定 した.固 有振動数,振動モー ド形
の測定では,3章 と同様 に多点加振 多点測定 を行っ
たが,そのうちの一例 として,点AをY方 向に加振
した場合の点aのY方 向の応答の伝達関数 を図4に
示す.図4に おいて,実線がモデルA,破線がモデル
Bで ある。同定の結果得 られたモデル変数を表2に 示
すが,モデルAと モデルBの 違いは,ばね定数が異
なるだけで他はほぼ近い値 となっている。また,表3
に測定の結果得 られた固有振動数 と同定されたモデル
の固有振動数の比較を示すが,各モー ドとも誤差が小
さいことがわかる.し たがって,本手法を用いること
により,このモデルのモデル定数は精度よく同定で き
たと考えられる。
4・2防振支持設計への適用 次 に,図3の コン
プレッサのモデルAに 対 して防振支持設計の改善を
試みる.
今,コンプレッサが発生する基本加振振動数 を20
Hzとする。 この場合9表2の モデルAに 示 した弾性
体で支持 した場合 には,表3の モデルAの 固有振動
数(表4の 左から2列 めに再録)を 眺めてわかるよう
図3コ ンプレッサの外観
に,四 次 の固有振動 数が,20Hzの2倍 成分 であ る40
Hzに非常 に近 いため,四 次モー ドで共振 す る可 能性
が高 く,設計改善 の必要 がある.しか し,弾性体 を軟 ら
か くし,全体の固有振動数 を下 げて共振 回避 を行 うと,
三 次 が20Hzに 近 づ く恐 れ が あ るた め,こ こで は五
次,六 次 は下 げずに,三 次,四 次 を少 し下 げて,40Hz
の加振成 分 を固有振動 数の谷間 に持 って くる ことを考
える。 その ような目標 として,表4の 左 か ら3列 めの
値 を設定 した.モ デル変数 としては,変 更 が容易 なば
ね定数,支 持位 置 を変更 す る こ とを考 え るが,今,目
表2同 定 されたモデル変数
Mod el ModelA ModelB
parameter
M kg 37.9 37.9
Jξ kg.m2 2,122 1,973
Jη kg。掘2 1,528 1,491
Jζ kg・鵬2 0,596 0,623
Φ deg 80.91 77.92
0 deg 2.監7 2.38
Ψ deg 一?3.52 一70.61
Gx m '2.42×10-3一2.66×10-3
Gy m 5.95×10"35.25×10-3
Gz m 1.99×10一 2.01XiO.1
kx N/m 1.22×10 s.ssxio4
ky N/m 1.22×10g 8.67×10`
kz N/旧 7.07XIOs5.29XiOg
表3測 定された固有振動数と同定された
固有振動数の比較
CHz)
ModelA ModelB
Mode
numberMeasuredIdentifiedMeasuredIdentified
value value value value
Est 15.50 is.s4 13.25 13.28
aria 15.75 15.74 13.50 13.36
3rd 37.50 37.57 3三.OO 30.99
4th 39.25 39.30 35.00 34.90
5th 43.50 43.54 37.75 37.66
6th 48.00 45.95 40.00 39.99
図4伝 達関数
(打撃:点AのY方 向,応答:点aのY方 向)
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表4初 期モデルと修正モデルの固有振動数の比較
(Hz)
Mode InitialObject"todifiedMeasured
剛 顛ber yodel 鑑odel gode1 vaiue
1st 15.fi4 一 14.52 14.0
2nd 15.74 蝉 箆5。72 15.73
3rd 37.57 34.00 33.99 34.00
4th 39.30 35.00 35.34 35.25
5th 43.54 45.00 44.44 44.50
6th 45.95 46.00 46.50 96.25
表5初 期モデルと修正モデルのモデル定数の比較
?
???
?
??
?
?
??ー
?
?
???
?
??
?
?
、
、
、
??
??
??
?
?
ー
ー
ー
ー
?
?
?
?
?
?
??
Model Initial 摂odified
parametermodel mode1
Lbxm 一〇.1850 ・G.1629
Lbym 0.1850 0.07マ3
Ldx鵬 0.1850 0.19?7
Ldy捌 一〇.1850 一〇.1?5&
標 として設定したのは4個 の固有振動数だけである。
そこで,図3の4個 の弾性体のばね定数および支持位
置の固有振動数感度を眺めて,効果的と思われる,点
b,dの弾性体の支持位置のX成 分Lbz,ゐ礁,Y成分
Lby,Ldyの計4個 をモデル変数 として選定 した.(残
りの既知のモデル定数は表2の モデルAの 値 そのま
まである).その結果得 られたモデル変数を表5に,修
正された設計改善後の計算モデルの固有振動数と,実
際に改善を行ったモデルの実測から得 られた固有振動
数を表4の 左から4列め,5列めに示す.また,図5に
元のモデルと改善後のモデルの伝達関数の比較例 を示
へ
すが,各モー ドは矢印のように変化 している。
表4に おいて,設計改善後の状態は,目標 とする固
有振動数に近 く,実測データとも良 く合っていること
から,修正されたモデル定数の妥当性が立証できる.
したがって,本手法は防振支持設計 において,共振回
避 を目標 としたモデルの設計変更あるいは最適化への
図5
020406080
FrequencyHz
初期モデル と修正モデルの伝達関数の比較
(打撃:点AのY方 向,応答:点aのY方 向)
適用が可能と思われる.
5.結 書
防振支持設計において,剛体の慣性主軸,重心位置
等を知ることは重要である。そこで,本報では重心位
置,慣性モーメントはもちろん,オイ'ラー 角を導入す
ることにより9慣性主軸方向を直接物理定数の形で同
定する手法を提示した。
そして,2種類の供試体を対象に実測データから慣
性主軸,重心位置等を同定 し,精度を比較検討するこ
とによって,本手法の妥当性を示した.
また,本手法を防振支持設計に適用することを試み,
設計改善に応用可能なことを確認 した.
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